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Розроблення праксеологічних засад моделювання/дослідження процесів 
теплотворення й теплоспоживання в двигуні швидкого внутрішнього  
згоряння  
П. М. Гащук, С. В. Нікіпчук 
Розглядається технологія моделювання/дослідження явищ теплотворен-
ня, тепловіддачі, тепловикористання у двигуні швидкого внутрішнього згорян-
ня, в основу якої покладено принципи праксеологічності. Визнано, що подаль-
ший розвиток класичних підходів до моделювання робочих процесів у двигуні, 
спираючись суто чи здебільшого на аналітико-алгоритмічні описи, є практич-
но неможливим. Тож запропоновано залучити в модель також і реальний ро-
бочий простір двигуна, системно приєднуючи його до віртуального, втіленого в 
програмно-алгоритмічному середовищі, і тим самим впроваджуючи частину 
реальності в модель цієї ж реальності. В рамках дослідження за натурний ро-
бочий простір використовувався циліндр дослідницького двигуна 
BRIGGS&STRATTON, змонтованого на спеціальному випробувальному стенді. 
При цьому з’являється можливість суттєво спростити аналітичну скла-
дову модельного відображення робочих процесів в двигуні, вибудовуючи її на 
основі класичних аналітичних співвідношень, що відображають закон збере-
ження речовини, закон збереження енергії, закон тепловіддачі, рівняння тер-
модинамічного стану робочого тіла. Модель набуває конкретності не за раху-
нок спеціальних емпіричних описів, а завдяки черпанню поточної інформації з 
реального інформаційного простору на засадах теорії подібності.  
Потрібної ефективності моделі надає імітація в програмному середовищі 
взаємодії між собою і довкіллям двох зон, на які поділено модельний робочий 
простір двигуна. Двозонна модель протиставлена так званим багатозонним, у 
рамках яких завжди існує високий ризик виникнення майже не контрольованих 
помилок і похибок — моделям, які потребують складного й трудомісткого ін-
формаційного супроводу й обслуговування. Саме у разі двозонного трактування 
модельного робочого простору стає можливим відмовитись від аналітичного 
контролю за хімічною рівновагою в робочому середовищі і не існує причин, які б 
зумовлювали речовинний обмін між зонами. А тому тепловіддачу у стінки ро-
бочого простору можна визначати за прикладом однозонної моделі. 
З проведеного дослідження випливає доцільність застосування Вібе-
функції для віртуального симулювання явища теплотворення. Якість симулю-
вання суттєво зростає завдяки залученню інформації, отримуваної у процесі, 
так би мовити, «on-line-спілкування» віртуальної (у формі комп’ютерної про-
грами) та реальної (у формі натурного робочого простору) частин модельного 
середовища.  
Виклад матеріалу супроводжується ілюстративним матеріалом, який ві-
дображає таку отриману засобами моделювання інформацію про перебіг: ро-Н
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бочого тиску в робочому просторі двигуна, температури робочого тіла, кое-
фіцієнта надміру повітря, коефіцієнта тепловіддачі. Наводяться також при-
клади зміни інтенсивності теплотворення та інтенсивності тепловіддачі у 
поверхні: робочого простору загалом, гільзи циліндра, кришки циліндра, головки 
поршня. Серед ілюстрацій – характеристики внутрішнього (міжзонного) теп-
лообміну 
Ключові слова: двигун швидкого внутрішнього згоряння, теплотворення, 
теплоспоживання, праксеологічні засади моделювання 
 
1. Вступ  
Теплотворення й теплоспоживання – найскладніші явища/процеси, що від-
буваються/перебігають в робочому просторі двигуна внутрішнього згоряння і 
які визначально позначаються на енергетичній ощадності, ефективності й еко-
логічності цієї теплової машини. Зазначені процеси не підвладні у повній мірі 
жодній існуючій теорії. Тож в двигунах внутрішнього згоряння їх вимушено 
доводиться досліджувати, спираючись в значній мірі на емпіризм. Відтак визрі-
ла ідея впровадити робочий простір двигуна в модельне середовище, поєдную-
чи таким чином натуральність й віртуальність. Отож дослідження у рамках цієї 
старої проблеми можна буде провадити засобами hard/soft-технології [1, 2]. Ця 
технологія поєднує у єдину систему випробувальний стенд та комп’ютер і за-
безпечує тим самим «спілкування» реального дослідного двигуна та віртуаль-
ного двигуна у формі комп’ютерної моделі.  
Існують цілком об’єктивні причини за об’єкт дослідження брати лише дви-
гун швидкого внутрішнього згоряння (бензиновий двигун, отто-двигун, двигун 
на легкому пальному, двигун з примусовим запалюванням), залишаючи поза 
увагою дизельний двигун. Світ все наполегливіше відмовляється від послуг са-
ме дизеля, втрачаючи надію на доведення його до прийнятних в екологічному 
сенсі кондицій. Так поступають і автомобільні концерни, що виробляють «ма-
сові» автомобілі, і компанії, що пропонують автомобілі «преміум класу». Часом 
це робиться під безпосереднім тиском організацій, що борються за екологічно 
чисте майбутнє (приклад – ініціативи екологічної організації Deutsche 
Umwelthilfe (DUH)), часом це є рішенням владних структур – спонукане юри-
дичними засобами чи мотивоване власним усвідомленням проблеми. Деякі 
компанії (зокрема Toyota), категорично відмовляючись від просування будь-
яких нових «дизельних» технологій, цілком зосередилися на технології гібри-
дів, в рамках яких, проте, двигун внутрішнього згоряння (бензиновий, зрозумі-
ло) все-дно обійматиме одне з чільних місць. Та водночас доречно підкреслити, 
що «здобутки дизеля» закарбувалися і в отто-двигуні.  
Двигуни внутрішнього згоряння створюють значний хімічний (біологіч-
ний) і тепловий тиск на довкілля, спалюють величезну кількість палива й повіт-
ря за порівняно низької продуктивності.  
А тому удосконалювати двигун внутрішнього згоряння доводиться насам-
перед в сенсі підвищення ефективності енергоперетворення. Енергетична ефек-
тивність – чи не найважливіша ознака досконалості хоч якої мобільної техніки 
[3, 4]. А отже чи не єдиним способом розв’язання загальної проблеми енергое-
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фективності двигуна внутрішнього згорання є підвищення якості згоряння ро-
бочої суміші й ефективності теплоспоживання в його робочому просторі. Аби 
запізнатися у всій повноті з процесом теплотворення/теплоспоживання необ-
хідно мати можливість багатократного контрольованого його відтворення. Че-
рез обмежені можливості використання вимірювальної техніки (недосконалість 
вимірювальної апаратури, похибки вимірювання абощо) необхідно досліджува-
ти теплові процеси, що перебігають в циліндрах двигунів, ще обов’язково ана-
літичними засобами. Отож тематика статті є вельми актуальною.  
Дослідження провадять різними способами. Так, наприклад, за допомогою 
рівнянь хімічних реакцій взаємодії палива й повітрям можна знаходити швид-
кість горіння або обчислювати швидкість перетворення енергії з урахуванням 
розмірів, законів руху, випаровування крапель палива тощо. Але ці рутинного 
штибу моделі мають істотний недолік: вони потребують значних спрощень, що 
провокують принципові похибки. Значно точнішим є моделювання теплових 
процесів на основі виміряних тиску й температур в циліндрі двигуна.  
Індикаторна діаграма – найлаконічніший носій відомостей про перебіг ро-
бочого циклу в двигуні внутрішнього згоряння. До того ж, техніка вимірювання 
й записування змінного тиску не до порівняння досконаліша за техніку іденти-
фікації інших термодинамічних величин. Дослідження індикаторних діаграм 
дає змогу вичерпно і об’єктивно оцінити кінетику процесу згоряння-вигоряння 
пального, динаміку процесів теплотворення й теплоспоживання. До самої діаг-
рами можна долучити ще й першу похідну від неї за кутом повороту колінчас-
того вала [5], що також несе корисну інформацію про перебіг теплотворення. 
Вимірювання температур, хоча й є значно складнішою справою, та все ж ціл-
ком підвладне досконалій технології. Саме оперування діаграмами зміни тиску 
й температури дозволяє досягнути високого рівня праксеологічності моделю-
вання процесів в двигуні швидкого внутрішнього згоряння.  
 
2. Аналіз літературних даних та постановка проблеми 
Сучасні бензинові двигуни живляться як за технологією впорскування па-
лива перед впускними клапанами (у впускний тракт), так і за технологією без-
посереднього впорскування палива в робочий простір. Все більшого поширення 
набуває і так звана HCCI-технологія організації робочого циклу. Явище згорян-
ня у бензиновому двигуні безпосереднього впорскування і в HCCI-двигуні ста-
ло об’єктом чи предметом ретельного дослідження відносно недавно [6, 7], а 
тому явищу теплопередачі через стінки циліндрів таких двигунів присвячено 
дуже мало уваги. Та якщо спиратися на засоби дослідження, що безпосередньо 
поєднують експеримент й розрахунок, то різниця між цими двигунами в мето-
дологічному сенсі пізнання особливостей теплопередачі розмивається. Тому 
проблема моделювання процесів теплопередачі/теплоспоживання в двигуні 
внутрішнього згоряння, якої торкається стаття, є доволі загальною, а методоло-
гія її розв’язання має підстави стати універсальною.  
Робочий процес поршневого двигуна внутрішнього згоряння – надзвичай-
но складне явище штучно спровокованого і у певній мірі керованого послідов-
ного перетворення різних форм енергії. Закони перетворення форм енергії зага-Н
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лом доволі прозорі [8–10], але в інженерних задачах, насичених конкретністю, 
прозорість ця губиться майже цілком. 
Моделювання роботи теплового двигуна загалом полягає в адекватному зі-
ставленні явищ теплотворення в робочому просторі, тепловіддачі за межі цього 
простору, теплообміну всередині простору, теплоспоживання й корисної дії 
двигуна.  
Найважче піддаються модельному відтворенню теплопередача всередині 
циліндра та тепловіддача крізь стінки циліндра до засобів охолодження двигуна 
[11]. Теплота, яка при цьому відбирається від робочого газу, неминуче зумов-
лює енергетичні втрати. Тому оцінювання теплопередачі/тепловіддачі, особли-
во під час згоряння пального, є надзвичайно важливим і невичерпним у сенсі 
повноти розв’язання завданням, яке кожного разу постає перед дослідниками 
властивостей теплових двигунів. Ступінь використання теплової енергії визна-
чає рівень екологічного впливу на довкілля [12, 13]. 
Моделюють процеси тепловіддачі, покладаючись зазвичай на рівняння по-
дібності процесів вимушеного конвективного теплообміну F(Nu, Re, Pr)=0, в 
якому Nu, Re, Pr – критерії подібності Нусельта (Nusselt), Рейнольдса 
(Reynolds), Прандтля (Prandtl) відповідно.  
Натомість, опис теплотворення в двигуні внутрішнього згоряння зазвичай 
здійснюють з використанням дуже зручної функції І. Вібе [14]. Опис саме за 
допомогою Вібе-функції, є доволі простим як змістовно, так і формально.  
Приміром, в рамках так званої двозонної моделі згоряння, в роботі [15] бу-
ло проведено ретельне дослідження ефективності етанолу з різним вмістом во-
ди в якості пального для двигуна швидкого внутрішнього згоряння. При цьому 
теплотворення належно якісно моделювалось за допомогою саме функції І. Ві-
бе, а тепловіддача через стінки циліндра досліджувалась з одночасним порівня-
льним аналізом адекватності чотирьох різних її описів. 
Застосування двозонності – позитивна риса дослідження. А от висновок 
про переваги опису Гогенберґа – занадто категоричний.  
Джерелом цінної інформації, є такі дослідження процесів теплотворення, 
коли вдається порівнювати одночасно ефективність роботи двигуна швидкого 
згоряння на різних паливах – бензині, етанолі, природному газі, безин-етанолі, 
безин-етанол-водневій суміші тощо [16, 17]. Саме в такому разі є можливість 
досягнути високого рівня теоретичних узагальнень. Робота [16], зокрема, зосе-
реджена на добуванні здебільшого експериментальної інформації і потребує 
змістовнішої інтерпретації. Робота ж [17] присвячена розробці нуль-вимірної 
(Zero-D) обчислювальної моделі згоряння пального, що не потребує 
розв’язування диференціальних рівнянь. Щоправда, дослідження спираються 
на експериментальні дані та залучають в модельний простір одночасно дві фун-
кції І. Вібе. Власне [17] є своєрідним взірцем праксеологічного спрямованості 
методології дослідження. Але нуль-вимірне трактування робочого простору 
двигуна занадто вже збіднює наповнення моделі фізичним змістом.  
Доречно зауважити, що так звані нуль-вимірні моделі – це найпривабливі-
ший різновид термодинамічних моделей, що завдяки саме своїй простоті знай-
шов найширше застосування. В роботі [18] засобами нуль-вимірного моделю-
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вання досліджено чутливість моделі теплотворення до зміни параметрів функції 
І. Вібе. Серед цих параметрів – чинник ефективності згоряння a, так званий 
чинник форми m, кут 0 положення колінчастого вала, відповідного початкові 
процесу горіння, кутова тривалість  процесу горіння. Підкреслено, що пара-
метри m і 0 потребують ретельного оцінювання, тоді як параметри a і  мо-
жна оцінювати не надто прискіпливо. Підкреслено також, що початкову й кін-
цеву стадії тепловиділення доцільно ігнорувати, зосереджуючи увагу на точно-
сті відтворення точки максимальної інтенсивності тепловиділення – як у разі 
звичайної, так і у разі подвійної функції І. Вібе. Згодом вдалося розробити від-
повідний алгоритм автоматичного калібрування нуль-вимірної моделі теплот-
ворення на основі функцій І. Вібе [19]. Алгоритм, так би мовити, он-лайн-
застосовний до діагностики й контролю процесу згоряння.  
Викладене в [18, 19] стосується дизельних двигунів та загалом може бути 
поширене й на двигуни з примусовим іскровим запаленням чи HCCI-двигуни. 
Вигідно вирізняє ці роботи те, що теплотворення та тепловідведення в рамках 
моделі розглядаються як взаємопов’язані та взаємозумовлені процеси. Але було 
б доцільніше застосувати оптимізацію моделі двигуна внутрішнього згоряння в 
рамках досконалішої так званої двозонної моделі робочого простору.  
Часто вдаються до застосування так званих подвійних (здвоєних) Вібе-
функцій (згадаймо [17, 18]. В роботі [20] в рамках одновимірного інструмента-
рію симулювання роботи двигуна з іскровим запалювання саме така функція 
виявилася придатною для моделювання інтенсивності теплотворення у разі 
спалювання етанол-бензинової суміші за різних значень ступеня стиску пальної 
суміші та рівня рециркуляції відпрацьованих газів. Параметри функцій І. Вібе 
визначались із залученням методу найменших квадратів на основі експеримен-
тальної інформації. При цьому якість апроксимації оцінювалась шляхом порів-
няння модельно відтворюваного перебігу тиску в циліндрі двигуна з фіксова-
ним експериментально.  
Переваги подвійної функції І. Вібе підтверджені також в [21], де в рамках 
нуль-вимірної моделі досліджувались ефективність роботи двигуна з іскровим 
запалюванням на метані та суміші метану з воднем. Якість моделювання з ви-
користанням апроксимаційної методології найменших квадратів оцінювалась за 
рівнем адекватності відтворення зміни тиску в циліндрі двигуна, а також за то-
чністю прогнозування значень середнього ефективного тиску.  
Та насправді використана в роботах [17, 18, 20, 21] суперпозиція двох фун-
кцій І. Вібе загалом практично не позначилась на складності моделі теплотво-
рення/теплоспоживання в двигуні швидкого внутрішнього згоряння. Разом з 
тим, існує пропозиція [22] модифікувати Вібе-функцію так, аби в ній фігурува-
ла лише одна константа – безрозмірний параметр Ci (фактор чи коефіцієнт зго-
ряння»). Модифікована версія рівняння І. Вібе дає можливість розглядати зміну 
інтенсивності згоряння (швидкості теплотворення) як залежну тільки від одно-
го-єдиного параметр Ci і тим самим полегшує процес точного визначення па-
раметрів форми m та ефективності згоряння a. Тож можливість суперпозиції Н
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чи/та модифікації Вібе-функцій легко передбачити в рамках будь-якої моделі, 
якщо в цьому виникає хоч якась потреба.  
З викладеного випливає цілковита доречність застосування Вібе-функції 
для віртуального симулювання явища теплотворення. Згадувана модифікаційна 
версія рівняння І. Вібе – також корисний засіб аналізу впливу різних чинників 
на ефективність двигуна. Та все ж ціннішою була б інформація, отримувана у 
процесі «on-line-спілкування» віртуальної у формі комп’ютерної програми та 
реальної у формі натурного робочого простору частин модельного середовища. 
Саме тому визріває проблема раціонального співвіднесення й поєднання в єди-
ній моделі і віртуального, і натурного.  
Теплопередачу досліджують часто засобами безпосереднього вимірювання 
(де аж ніяк не обійтися й без абстрактних модельних уявлень). А також вдають-
ся до модельних розрахунків (де аж ніяк не обійтися й без експериментальної 
інформації). Тому цілком природним є поєднання безпосередньо засобів експе-
риментування та засобів модельних розрахунків. Саме в такому разі виникає 
можливість суттєво спростити та унаочнити аналітичну частину модельного ві-
дображення й відтворення. Зокрема стає можливим відносно простими засоба-
ми відобразити в моделі внутрішні перетікання теплоти.  
Внутрішня теплопередача – це поняття, яке мотивує чи спонукає розрізня-
ти принаймні дві частини робочого простору, одна з яких править за джерело 
теплоти, а друга є її приймачем. Двозонне трактування робочого простору дви-
гуна є вмотивованим запереченням прийнятності нуль-вимірної моделі.  
 
3. Мета та завдання дослідження  
Мета дослідження – покладаючись на так зване двозонне трактування ро-
бочого простору, розробити праксеологічні засади синтезу та оцінити потен-
ційну ефективність моделі теплотворення-теплоспоживання в двигуні швидко-
го внутрішнього згоряння. Це дозволить удосконалити технологію формування 
моделі робочого процесу в тепловому двигуні, раціонально протиставляючи 
адекватність й складність модельних уявлень та гармонійно поєднуючи в ціліс-
ну систему засоби експериментального інформаційного супроводу, класичні 
аналітичні описи та комп’ютерні алгоритми аналізу.  
Для досягнення мети були окреслені такі завдання:  
– оцінити можливість застосування двозонної моделі для дослідження вну-
трішньомоторних процесів;  
– укласти математичну модель термодинамічних процесів в робочому про-
сторі двигуна з ознаками праксеологічності; 
– укласти аналітичний опис процесу теплотворення; 
– на основі модельно-експериментальними засобами добутої інформації 
провести аналіз особливостей перебігу процесів внутрішньої та зовнішньої теп-
лопередачі-тепловіддачі.  
 
4. Методи та результати дослідження процесів теплотворення та теп-
ловіддачі 
4. 1. Двозонна модель робочого простору  
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Відразу ж після впорскування пального безпосередньо в робочий простір 
циліндра двигуна активуються такі процеси, що з’являється сенс простір цей в 
першому наближенні (умовно, формально) ділити на частини з особливими ха-
рактеристиками, рис. 1. Такі ж самі зони можна розрізняти й у разі, коли пальне 
впорскується у впускний тракт, й уразі властиво зовнішнього сумішоутворення. 
Поняття зонності робочого простору є ключовим у методології синтезу моделі 
теплотворення/тепловіддачі/теплоспоживання в двигуні внутрішнього згоряння.  
 
 
 
Рис. 1. Примітивна схема зонності в робочому просторі циліндра двигуна:  
1 – зона з повітрям, що потрапило в циліндр двигуна під час такту впуску;  
2 – струмінь пального; 3 – зона окиснення пального, фронт полум’я;  
4 – зона спаленої, згорілої суміші 
 
Звісно модельну зонність можна трактувати дуже по-різному, рис. 2. 
Приміром, однозонна нуль-вимірна модель (рис. 2, а) передбачає цілкови-
ту однорідність газу в циліндрі двигуна впродовж усього робочого циклу, а те-
мпературу й тиск (та й усі інші параметри) – однаковими у всіх точках робочо-
го простору. Ця модель вирізняється простотою, але вважається цілком прийня-
тною хіба що у разі моделювання газообміну в двигуні чи у разі відтворення 
гальмівних режимів роботи двигуна без споживання палива (це так звані зовні-
шні гальмівні режими роботи двигуна).  
 
   
а            б             в 
 
Рис. 2. Схеми модельного робочого простору двигуна:  
а – однозонна нуль-вимірна модель; б – двозоннa модель;  
в – багатозонна модель: 1 – зона негорілого; 2 – зона згорілого; 3 – зона горіння; 
 – пальна суміш свіжа;  – відпрацьовані гази;  – пальна суміш у стані горіння 
 
Суть двозонної моделі, рис. 2, б, полягає в тому, що робочий простір умов-
но поділяють на дві зони – зону згорілої (спаленої) пальної суміші і зону незго-
рілої (неспаленої) суміші. У першій зоні містяться відпрацьовані гази, залишки 
незгорілого палива. Натомість у другій зоні містяться суміш повітря й палива та Н
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залишки відпрацьованих газів з попереднього циклу. Перша з них знаходиться 
позаду фронту полум’я, а друга – попереду. У процесі згоряння зона з незгорі-
лим паливом постійно звужується, тоді як зона з відпрацьованими газами роз-
ширяється у тій же мірі. Шар полум’я, що розділяє принципово відмінні за хі-
мічним складом та параметрами робочого тіла зони, вважають зникаюче тон-
ким і таким, що не має властивостей реальної субстанції (маси, об’єму тощо). 
Кожну зону формує цілком гомогенна суміш-газ, відтак температура та параме-
три робочого тіла у всіх точках зони є однаковими. Тиск, оскільки він поширю-
ється зі швидкістю звуку, вважать однаковим в обох зонах. Двозонні моделі за-
вдяки адекватності і відносній простоті найбільш зручні для дослідження теп-
лових процесів, обумовлених згоранням палива.  
Багатозонні моделі передбачають існування декількох (багатьох) зон, на-
приклад, зони (зон) незгорілої суміші, зони (зон) згорілої суміші і зони (зон) го-
ріння (рис. 2, в). Ці моделі використовують рідко через значний ризик виник-
нення майже не контрольованих помилок і похибок. Тому виникає потреба 
складного і трудомісткого інформаційного супроводу й обслуговування. 
Тож у разі двозонної моделі (рис. 3) потрібно буде контролювати тиск p 
газів (однаковий в обох зонах), масу mзг, об’єм vзг, температуру Tзг тощо робо-
чого тіла в зоні згорілого та такого самого змісту параметри mнг, vнг, Tнг тощо 
робочого тіла в зоні негорілого.  
 
 
 
Рис. 3. Абстрактна схема модельного робочого простору двигуна  
 
У разі двозонної моделі поза увагою, звісно, не можуть залишатися як зов-
нішні Qзн, так і, звісно, внутрішні (міжзонні) Qвн перетікання теплоти. 
 
4. 2. Робочі тиск і температура  
Оскільки в фундаментальних законах термодинаміки так чи інакше фігу-
рують такі величини, як тиск і температура термодинамічного тіла, то зміна са-
ме цих величин у часі була б дуже бажаною інформацією для розрахункового 
аналізу процесу теплопередачі. Техніка вимірювання змінного тиску в швидко-
плинних процесах є найдосконалішою. Тож ключову роль в термодинамічній 
моделі мала б відігравати саме експериментально вимірювана залежність зміни 
тиску в робочому просторі від кута повороту вала двигуна.  
На рис. 4 подано експериментально отримані графіки зміни тиску p´ в ци-
ліндрі спеціального одноциліндрового дослідницького двигуна BRIGGS & 
STRATTON (США), а на рис. 5 – такого самого змісту графіки, відтворені в 
спеціально розробленому програмному середовищі на основі згадуваної дво-
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зонної моделі (  – кут повороту колінчастого вала;  – зміщення графіка від-
носно верхньої мертвої точки; p – зміщення графіка відносно лінії нульового 
тиску; П і К – початок і кінець області високого тиску; Пг і Кг – початок і кі-
нець області горіння). При цьому були внесені відповідні поправки до експери-
ментальних індикаторних діаграм за допомогою розрахунків відповідно до од-
нозонної моделі. Перебіг середньої температури робочого газу T в робочому 
циклі зображений на рис. 6 (T0 – температура у довкіллі). Всі ці графіки стосу-
ються незмінної частоти обертання колінчастого вала двигуна ne=2400 хв
–1
 та 
різних навантажень pe=0; 0,10; 0,18; 0,30; 0,45; 0,62 МПа (pe – середній ефекти-
вний тиск; p0 і T0 – тиск і температура у довкіллі).  
 
   
а                                                    б 
 
Рис. 4. Розгорнуті за кутом повороту вала двигуна індикаторні діаграми:  
а – за малих навантажень; б – за великих навантажень 
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Рис. 5. Фрагменти індикаторних діаграм, відтворених комп’ютером на основі 
експериментальної інформації 
    
а                                                               б 
 
Рис. 6. Графіки зміни середньої у просторі циліндра температури робочого тіла: 
а – за малих навантажень; б – за великих навантажень 
 
Тиск в циліндрі двигуна на рис. 4 характеризує величина p´, яка задоволь-
няє рівнянню dp´=dp ( p  – абсолютний тиск). Відлік кута повороту колінчастого 
вала двигуна не припасований до мертвих точок. По суті, залежності, що зо-
бражені на рис. 5, 6, є звичними розгорнутими за кутом повороту колінчасто- 
го вала індикаторними діаграмами, припасованими до верхньої мертвої  
точки =0.  
Основою будь-якого розрахунку процесів є баланс енергії даного процесу 
в області, що обмежена стінками простору згоряння (рис. 2, 3).  
 
4. 3. Термодинамічна модель двигуна: засадничі співвідношення  
В основу розрахунків покладено систему з трьох рівнянь: рівняння закону 
збереження речовини, рівняння закону збереження енергії та рівняння термо-
динамічного стану робочого тіла. Перше рівняння відображає баланс мас. Дру-
ге є записом першого закону термодинаміки. Третє – це рівняння стану ідеаль-
ного газу.  
Маса робочого тіла, що знаходиться в циліндрі, є сумою 
 
нг зг m m m  (1) 
 
маси mнг суміші, що не горіла, та маси mзг суміші, що згоріла. Після диференці-
ювання рівняння (1) перетворюється на співвідношення 
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А оскільки в процесі горіння суміші (за законом збереження кількості ре-
човини, за законом незнищенності речовини) dm/d =0, то 
 
зг нг . 
 
dm dm
d d
 (3) 
 
На рис. 7 наведено графіки перебігу середнього (по всьому робочому прос-
торі) значення коефіцієнта  надлишку повітря залежно від кута повороту ко-
лінчастого вала двигуна. Тут 1, 2, …, 6 – відповідно pe=0 MПa (tan =0,088 
1/град), 0,10 (0,167), 0,18 (0,258), 0,30 (0,417), 0,45 (0,555), 0,62 (1,177)). Вели-
чина  визначалась за формулою  
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де m – маса робочого тіла, що знаходиться в межах циліндра; mпл – маса паль-
ного, підведеного за цикл; m´пл0 – спалена в попередньому циклі частина паль-
ного, що міститься в залишкових газах; l0 – теоретично необхідна кількість по-
вітря для стехiометричного згоряння одиниці маси пального. 
 
  
а б 
 
Рис. 7. Графіки зміни коефіцієнта надміру повітря:  
а – за малих навантажень; б – за великих навантажень 
 
Співвідношення (1)–(4) власне і відбивають в собі збережуваність речо- 
вини.  
Зміна маси робочого тіла в зоні згоряння обчислюється за формулою  
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де mпл – маса пального, що згоряла (брала участь в теплотворенні).  Н
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Для зони, в якій не відбувається згоряння, рівняння термодинамічного ста-
ну робочого тіла має вигляд  
 
нг нг нг нг ,pV m R T  (6) 
 
де Rнг=const – газова стала суміші, що визначається як 
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де mпв та Rпв – маса та газова стала повітря; mппл та Rппл – маса та газова стала 
парів пального; mпл0 та Rпл0=Rпл0 (Tнг, зг, p) – маса та газова стала залишкових 
газів; Vнг – об’єм незгореної суміші; Tнг – температура всередині зазначеної «па-
сивної» зони. Диференціюючи вираз (6) і беручи до уваги (7), отримуємо спів-
відношення  
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Закон збереження енергії для зазначеної зони має вигляд  
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де hнг=uнг+RнгTнг – питома ентальпія робочого газу; dQzнг/d  – теплота, що пере-
дається від зони, в якій не відбувається згоряння на стінки комори згоряння та 
зону згоряння; p∙dVнг/d  – робота зі зміни об’єму зони, в якій не відбувається 
згоряння, викликана рухом поршня; uнг – внутрішня енергія.  
Внутрішня енергія зони, в якій не відбувається згоряння, залежить від кое-
фіцієнта надлишку повітря та температури робочого газу і відповідає рівнянню 
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Враховуючи що зона, яка розглядається, складається з повітря, залишкових 
газів та парів бензину, одержимо: 
 
нг нг пв пв ппл ппл пл0 пл0,  m u m u m u m u  (11) 
 
де uпв – питома внутрішня енергія повітря; uпл0 – питома внутрішня енергія за-
лишкових газів; uппл – питома внутрішня енергія парів пального. 
Роблячи заміну mпв=mнг–mппл–mпл0 у рівнянні (11), отримаємо:  То
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Рівняння стану для зони згоряння має вигляд  
 
зг зг зг зг.pV m R T  (13) 
 
Індекс «зг» вказує, як домовлено, на те, що та чи інша величина стосується 
зони згоряння.  
Після диференціювання виразу (13) дійдемо співвідношення  
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Газова стала, відповідна зоні згоряння, залежить від температури, коефіці-
єнта надлишку повітря  та тиску p: Rзг=Rзг (Tзг, зг, p). Закон збереження енер-
гії у цій зоні виражає співвідношення  
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де dQпл/d =hu∙dmпл/d  – енергія пального, вивільнена в результаті згоряння па-
льного; dQzзг/d  – теплота, що передається від зони згоряння на стінки комори 
згоряння та в зону, в якій не відбувається згоряння; p∙dVзг/d  – робота зміни 
об’єму зони згоряння, зумовлена рухом поршня. 
Внутрішня енергія згоряння залежить від температури, коефіцієнта над-
лишку повітря та від тиску uзг=uзг (Tзг, зг, p) і відповідає рівнянню 
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Співвідношення (5)–(16) разом належно вичерпно розкривають власне по-
точний енергетичний баланс в робочому просторі двигуна та особливості  
його опису.  
 
4. 4. Аналітичний опис теплотворення  
В бензинових двигунах з примусовим запаленням теплотворення – це за-
звичай процес, який належно якісно можна аналітично описати експонентним 
співвідношенням [2, 14] 
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де z=Qт/Qтц – відносне (питоме) теплотворення; Qт – поточне теплотворення; 
Qтц – загальне потенційно можливе теплотворення за робочий цикл; m>0 – ха-
рактеристичний показник якості вигоряння пального; a – стала, що характери-
зує повноту вигоряння пального;  
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– відносний (абстрактний, безрозмірний) час.  
Відносний час визначають через поточний час t, мить початку tп і мить tк 
завершення процесу згоряння пального в межах робочого простору. Тут п і  
к – кути повороту колінчастого вала, відповідні митям tп і tк початку і завер-
шення процесу згоряння пального.  
Відповідно до (17), (18) зміну інтенсивності теплотворення в абстрактному 
часі описуватиме формула  
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де 0=tк–tп – тривалість процесу теплотворення в межах робочого простору 
двигуна. Очевидно, що  
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Для прикладу на рис. 8 подано графіки залежності (19) за різних значень 
параметрів a і m (мінімум максимального значення величини dz/dt досягається у 
разі =1/e). Реальне тепловиділення у процесі згоряння пального на шести ре-
жимах роботи двигуна відображено (з деяким забіганням наперед) графіками на 
рис. 10 (Qпл – теплота від згоряння пального; ne – частота обертання вала двигу-
на; pe – середній ефективний тиск).  
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Рис. 8. Аналітично ідентифіковані графіки, що відображають теплотворення в 
циліндрі двигуна  
 
Зазвичай беззастережно приймають [14], що за робочий цикл завжди зго-
ряє одна і та сама частка пального zк=0,999, а відтак однозначно a=ln(1–zк)= 
=ln(1–0,999)=–6,908 (рис. 8). Але порівняймо отримані модельно-експери- 
ментальними засобами залежності, що відображають реальний перебіг інтенси-
вності теплотворення в циліндрі двигуна (рис. 9), з тими, що аналітично іден-
тифікує опис ((19), (20)) за умови a=–6,908. Очевидно, що з’являються вагомі 
підстави вважати величину a ще одним режимним, а не формальним суто ана-
літичним, параметром (чи навіть режимною характеристикою) процесу згорян-
ня пального в циліндрі двигуна. Зокрема, у разі zк=0,99 (рис. 8) чинності набу-
ває суттєво інша рівність a=–4,605. Натомість параметр 0 доречно позбавити 
статусу ніби фізично реальної тривалості процесу згоряння, а тлумачити його 
як вимірник асимптотичності процесу продукування теплоти.  
 
4. 5. Теплопередача-тепловіддача 
Оскільки температура робочого тіла в зонах різна, то доречно визначати 
теплопередачу-тепловіддачу для обох зон окремо. Основним об’єктом емпірич-
них й теоретичних досліджень пересічно є коефіцієнт тепловіддачі. 
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Рис. 9. Експериментально ідентифіковані характеристики теплотворення в  
двигуні (штрихові лінії – можливі апроксимації (19)): а – за малих навантажень;  
б – за великих навантажень 
 
Потік теплоти (кількість теплоти за одиницю часу) Q від плинного середо-
вища (газу) з вищою температурою T до стінки з нижчою температурою, про-
никає через граничний шар цього ж середовища (газу) шляхом теплопровіднос-
ті. Відповідно до закону теплопровідності Фур’є  
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де A – площа поверхні теплопереходу; n – довжина нормалі до поверхні стінки. 
Чинним є також «закон» Ньютона  
 
ст( ) ,  dQ T T dA  (22) 
 
де г   T  – коефіцієнт теплопередачі; T  та Tст – температури газового про-
стору (далеко від стінки) та самої стінки; г – коефіцієнт теплопровідності газу; 
T – ширина температурного шару. У разі вимушеної конвекції поряд з темпе-
ратурним граничним шаром існує граничний шар потоку, в якому швидкість w 
газу в напрямку стінки спадає від значення w  далеко від стінки до нуля безпо-
середньо на стінці. На підставі (21) і (22) можна отримати так зване диференці-
альне рівняння теплообміну  
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яке розкриває можливість за відомим температурним полем в плинному сере-
довищі визначати коефіцієнт тепловіддачі (метод безпосереднього вимірюван-
ня цього коефіцієнта – не знаний). Випробні комп’ютерні розрахунки засвідчи-
То
ль
к
 дл
я ч
те
ни
я
ли більшу гнучкість-адекватність має модель Вошні. Зміну коефіцієнта (23) те-
пловіддачі зі зміною кута повороту колінчастого вала двигуна, що відповідає 
інформації, наведеній на рис. 4…7, відображає рис. 10.  
 
 
 
Рис. 10. Графіки зміни коефіцієнта тепловіддачі 
 
Очевидно, що характер зміни коефіцієнта тепловіддачі на різних режимах 
роботи двигуна у певному сенсі ідентичний. Проте цей характер настільки осо-
бливий, що не підвладний простим засобам аналітичного відображення (апрок-
симації). 
 
4. 6. Окремі різновиди зовнішньої теплопередачі  
На підставі інформації про значення коефіцієнта теплопередачі можна оці-
нити диференціальну теплопередачу на стінки циліндра dQц (22), перебіг якої 
зображений на рис. 11:  
 
ц цп цк цг.  dQ dQ dQ dQ  (24) 
 
де dQцп – теплопередача на поршень; dQцк – теплопередача на головку (кришку) 
циліндра; dQцг – теплопередача на гільзу циліндра. Окремі складові теплопере-
дачі (24) на стінки циліндра визначаються за формулами  
 
цп цп цп( ) ;  dQ A T T dt  цк цк цк( ) ;  dQ A T T dt  цг цг цг( ) ,  dQ A T T dt  (25) 
 
де Ацп, Ацк, Ацг – площі відповідно поршня, головки (кришки) циліндра, гільзи. 
Перебіги цих трьох величин показані на рис. 12–14. Доречно підкреслити: ви-
значення площ поверхонь тепловіддачі Ацп, Ацк, що фігурують у виразах (25), є 
зазвичай непростим завданням.  
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Рис. 11. Диференціальна тепловіддача загалом у поверхню циліндра:  
а – за малих навантажень; б – за великих навантажень  
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Рис. 12. Диференціальна тепловіддача у поверхню гільзи циліндра:  
а – за малих навантажень; б – за великих навантажень 
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Рис. 13. Диференціальна тепловіддача у поверхню кришки циліндра:  
а – за малих навантажень; б – за великих навантажень 
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Рис. 14. Диференціальна тепловіддача у поверхню головки поршня:  
а – за малих навантажень; б – за великих навантажень  
 
Принципово важливу роль в робочому процесі двигуна відіграє також теп-
лопередача з зони згоряння на стінки простору згоряння і в зону, в якій не від-
бувається згоряння  
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Але також важливою є теплопередача з зони, в якій не відбувається зго-
ряння, на стінки комори згоряння і в зону згоряння: 
 
цнг
нг цнг нг ц фп нг зг( ) ( ).
d
    

dQ
A T T kA T T  (27) 
 
У формулах (26), (27) використано позначення: Tзг, Tнг – температура від-
повідної зони; Ацзг, Ацнг – площа межі відповідної зони; Афп – площа фронту по-
лум’я; αзг, αнг – коефіцієнт теплопередачі відповідної зони між газом і стінкою; 
εс – коефіцієнт теплового випромінювання сажі (твердих часток) в робочому га-
зі; k – коефіцієнт теплопроникнення фронту полум’я. Параметр k визначають за 
формулою k=1/(1/αзг+1/αнг).  
 
4. 7. Внутрішній теплообмін  
Визначальною для двозонної моделі є характеристика внутрішнього теп-
лообміну Qвн=Qвн( ) між раніше означеними зонами, рис. 15. З рис. 15 випли-
ває, що за інтенсивністю внутрішній та зовнішній теплообміни (рис. 11) якісно і 
кількісно взаємно подібні. А це свідчить про те, що використання двозонної 
моделі для визначення теплопередачі є цілком обґрунтованим і доцільним. 
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Рис. 15. Характеристики внутрішнього (міжзонного) теплообміну:  
а – за малих навантажень; б – за великих навантажень 
 
Визначати такі суттєво змінні з часом величини, як Ацзг, Ацнг і Афп ((26), 
(27)) доволі важко. Уявлення про особливості поширення полум’я та зміни 
об’ємів і форм обох зон можна отримати хіба що за допомогою високошвидкіс-То
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ного фільмування. Як правило, для досліджуваних двигунів нема можливості 
отримувати такого штибу низку фотографій. Тому доводиться спиратись на ін-
формацію про поширення полум’я в дослідних двигунах-аналогах, що мають 
подібну комору згоряння. Площі зон формально визначають за аналогією, ке-
руючись співвідношеннями  
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де А – поточна площа всієї поверхні простору згоряння. Зрештою, вирази (28) 
можна по-різному уточнювати.  
Визначити перебіг процесу теплотворення можна, керуючись першим за-
коном термодинаміки і беручи до уваги вирази для визначення внутрішньої 
енергії газів обох зон:  
 
цзгпл нг
нг нг нг
зг зг зг зг зг
зг зг
зг
( )
,
   
  
 
        
dQdQ dm
u R T
d d d
du dT du dр dm dV
m u p
dT d dр d d d
  (29) 
 
цнгнг нг нг нг
нг нг нг нг пв нг( ) .    
    
v
dQdm dT dm dV
u R T m с u р
d d d d d
 (30) 
 
Аби з цих двох рівнянь можна було визначити dQпл/d , необхідно задати 
наперед такі величини, як dTзг/d , dTнг/d , dmзг/d , dmнг/d , dVзг/d , dVнг/d . 
Зміну об’єму можна визначити зі співвідношення dV/d =dVнг/d +dVзг/d . 
Зміна маси обчислюється за допомогою (5). Поклавши  
 
пл0 0 1/ ( (1 )) ,   m m m l A   
 
матимемо:  
 
 зг пл1 01 .  
 
dm dm
А l
d d
 (31) 
 
Співвідношення (29)–(31) сукупно складають аналітичне доповнення екс-
периментального інформаційного потоку, який слід пересилати у розпоряджен-
ня комп’ютера. Характер зміни тепловиділення у процесі згоряння пального ві-
дображено ще раніше графіками на рис. 10.  
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5. Обговорення результатів дослідження процесів теплотворення та 
тепловіддачі  
Серед множини аналітико-експериментальних дослідів можна відібрати 
такі, для яких основні режимні параметри ne і pe є майже (з точністю до другого 
знака після коми) однаковими. Далі можна усереднити відповідні їм додаткові 
режимні параметри. Серед них є сенс вирізнити такі: psr, Tsr і sr – середні по 
області високих тисків значення тиску, температури і коефіцієнта тепловіддачі; 
pmax, Tmax і max – максимальні значення тиску, температури і коефіцієнта тепло-
віддачі. Ці параметри для шести режимів роботи двигуна зосереджені в табл. 1.  
 
Таблиця 1  
Режимні параметри 
pe, МПа 0 0,10 0,18 0,30 0,45 0,62 
p0, МПа 0,0971 0,0971 0,0971 0,0971 0,0971 0,0971 
pmax, МПа 0,3423 0,4965 0,7599 1,2601 1,8162 2,3212 
psr, МПа 0,2033 0,2847 0,3706 0,5144 0,6900 0,9363 
pmax/psr 1,68 1,74 2,05 2,45 2,63 2,48 
T0, K 303,4 306,3 306,1 306,3 312,1 308,4 
Tmax, K 1820,92 1967,01 2069,46 2277,44 2341,46 2223,53 
Tsr, K 863,49 1054,62 1123,72 1224,18 1287,72 1226,62 
Tmax/Tsr 2,11 1,87 1,84 1,86 1,82 1,81 
αmax, Вт/(м
2
K) 170 220 315 495 675 800 
αsr, Вт/(м
2
K) 107,0 133,6 164,0 211,0 265,5 339,5 
αmax/αsr 1,59 1,65 1,92 2,35 2,54 2,36 
K 0,0688 0,0749 0,0753 0,0760 0,0750 0,0673 
Km 0,137 0,132 0,130 0,135 0,132 0,116 
KKm 0,0094 0,0099 0,0098 0,0102 0,0099 0,0078 
 
Серед параметрів, наведених в таблиці, – безрозмірні величини pmax/psr, 
Tmax/Tsr, αmax/αsr, K=αsrTsr/(psrcm), Km=αmaxTmax/(pmaxcm). Тут cm=Sne/30 [м/с] – сере-
дня швидкість поршня, S – хід поршня. Тут S=82,6 мм, ne=2400 хв
–1
 і середня 
швидкість поршня набуває значення cm=6,608 м/с. Ці параметри дають можли-
вість формально порівняти між собою різні режими роботи двигуна і розпізнати 
особливості перебігу процесів теплотворення/теплоспоживання за різних нава-
нтажень. Величина Tmax/Tsr, приміром, зі збільшенням pe зменшується (вагомість 
локального, так би мовити, зменшується), натомість величини pmax/psr і αmax/αsr, 
навпаки, зростають (локальний екстремум стає все помітнішим на загальному, 
так би мовити, тлі). Параметри K і Km визначають режими роботи двигуна як 
доволі подібні. Та можна все ж стверджувати, що режим з навантаженням 
pe=0,30 МПа є найтепловитратнішим в тому сенсі, що йому відповідає найбіль-
ше значення величини K. Вимірник KKm вирізняє як особливий режим з наван-
таженням pe=0,62 МПа.  То
ьк
о д
ля
 чт
ен
ия
Оперування здебільшого діаграмами зміни тиску й температури дозволяє 
досягнути високого рівня праксеологічності моделювання робочих процесів в 
двигуні швидкого внутрішнього згоряння. 
В подальшому немає жодних перешкод, щоб удосконалювати запропоно-
вану методологію модельно-експериментального відображення процесів тепло-
творення та теплоспоживання. Безперечно, можна було б застосувати модель, 
яка передбачає поділ на три чи більше зон, але в такому разі необхідно буде 
оперувати набагато більшою кількістю невідомих параметрів. Можна було б 
також вдатись до описів теплотворення за допомогою сукупності двох і більше 
функцій І. Вібе.  
Загалом проблема раціонального (оптимального) співвіднесення й поєд-
нання в єдиній моделі і віртуального, і натурного до кінця ще не розв’язана. 
Слід прагнути до того, щоб натурний модельний робочий простір двигуна вну-
трішнього згоряння був стандартизований за певними критеріями. Це дозволи-
ло б узгодити паралельну співпрацю різних наукових центрів і організувати не-
перервний поточний обмін отримуваною науково-дослідною інформацією. За 
приклад можна взяти технологію використання стандартизованих тестових їз-
дових циклів для оцінювання досконалості автомобіля – його експлуатаційної 
ефективності, паливної ощадності, екологічності.  
Виходячи з загального теоретичного, опису явища теплопередачі, зазвичай 
покладаються на закон Ньютона та теорію подібності процесів вимушеного 
конвективного теплообміну з обов’язковим використанням поняття коефіцієнта 
тепловіддачі. За рушійний чинник (різницю потенціалів) в такому разі править 
градієнт (перепад) температур. Та рушійними чинниками можуть бути й інші 
потенціали. До того ж, коефіцієнт конвективної тепловіддачі в натурному сере-
довищі – це лише абстракція, без якої, однак, не обійтись у віртуальному сере-
довищі. Оцінювати таку теоретично значущу величину доводиться непрямими 
вимірюваннями. Тож було б добре усунути це поняття з теорії теплопередачі. А 
це, звісно, потребуватиме певного коректування наукової парадигми із залу-
ченням зусиль багатьох вчених. Запропоноване в роботі трактування модельних 
уявлень якраз може стати зручним підґрунтям для реалізації такого задуму. 
 
6. Висновки  
1. Застосування двозонної моделі для дослідження внутрішньомоторних 
процесів є доцільним, ефективним, корисним. У разі гомогенного трактування 
тиску й температури стає можливим відмовитись від аналітичного контролю 
так званої хімічної рівноваги продуктів згоряння. Справді, у такому разі не іс-
нує причин, які б зумовлювали речовинний обмін між двома зонами, а відтак 
тепловіддачу у стінки робочого простору можна визначати за прикладом одно-
зонної моделі. 
2. Математичну модель термодинамічних процесів в робочому просторі 
двигуна можна підпорядкувати доволі простим наративам, які мають ознаки 
праксеологічності. Зокрема, саму аналітичну складову моделі доцільно вибудо-
вувати на основі класичних аналітичних співвідношень, що відображають закон 
збереження речовини, закон збереження енергії, закон тепловіддачі, рівняння Н
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я
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термодинамічного стану робочого тіла. Потрібної гнучкості моделі надає іміта-
ція в програмному середовищі взаємодії між собою і довкіллям двох зон, на які 
поділено модельний робочий простір двигуна. Модель набуває конкретності за-
вдяки черпанню інформації з реального інформаційного простору в реальному 
часі на засадах теорії подібності. Сутнісно різні засоби моделювання функціо-
нують разом як одне ціле, а не слугують кожне окремо для розв’язання певної 
окремої задачі.  
3. Найраціональнішим описом процесу теплотворення є аналітичне відо-
браження І. Вібе, якому властиві змістовна наочність, структурна простота, які-
сна/кількісна адекватність і яке допускає подальше удосконалення.  
4. Аналіз особливостей перебігу процесів теплопередачі/тепловіддачі зі за-
лученням запропонованих модельно-експериментальних засобів засвідчує по-
мітний прояв внутрішнього теплообміну практично на всіх можливих режимах 
роботи двигуна. Причому, внутрішні потоки тепла не пов’язані достатньо про-
зоро з навантаженням на двигун, і прогнозування їх прояву не вдається підпо-
рядкувати якійсь загальній теорії. Та й характер зміни коефіцієнта тепловіддачі 
на різних режимах роботи двигуна загалом настільки особливий, що не підвла-
дний сучасним можливостям аналітичного відображення. Те саме є підстави 
говорити й про тепловіддачу назовні. Цікаво, що диференціальна тепловіддача 
у поверхню гільзи циліндра в якісному сенсі більше пов’язана з перебігом тем-
ператури в робочому просторі, а от диференціальна тепловіддача у поверхню 
кришки циліндра та головку поршня – з перебігом тиску робочого тіла. Та кла-
сична теорія загалом цього не помічає. Все зазначене дозволяє визнати винят-
кову праксеологічність технології моделювання робочих процесів в двигуні 
швидкого внутрішнього згоряння з залученням у модель реального робочого 
простору та відсутність ефективнішої альтернативи. 
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